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Вступ. Трубопровідний транспорт природ-
ного газу є найбільш ефективним видом поста-
чання палива і вуглеводневої сировини для 
промислових споживачів як в Україні, так і за 
кордоном. На даний час основу парку газопере-
качувальних агрегатів (ГПА) складають ГПА з 
газотурбінним приводом (близько 90%).  
Як привод нагнітача природного газу най-
частіше використовують тривальні газотурбінні 
двигуни. Основні проекти модернізації  комп-
ресорних станцій (КС) реалізуються в Україні 
на ГПА власного виробництва із застосуванням 
конверсійних газотурбінних двигунів авіацій-
ного та корабельного типів потужністю 6,3- 
25 МВт. 
Особливістю даного типу двигуна є мож-
ливість оптимізації турбомашин за рахунок не-
залежного вибору швидкостей обертання валів 
турбомашин високого і низького тисків, а також 
силового вала, що забезпечує кращі експлуата-
ційні характеристики приводних установок. 
Високий технічний рівень експлуатації облад-
нання залежить від досконалості систем техні-
чної діагностики та керування агрегатом. 
Для синтезу дієвих алгоритмів систем діа-
гностики та управління, ефективного керування 
режимами роботи ГПА необхідні достовірні 
розрахункові методики як статичних, так і дина-
мічних режимів роботи компресорного агрега-
ту. Лабораторні дослідження  таких алгоритмів  
за допомогою  комп’ютерних імітаційних  екс-
периментів вимагають аналітичних математич-
них моделей ГПА, які не ґрунтуються на безпо-
середніх вимірюваннях параметрів на об’єкті. 
Принципове вирішення даного завдання 
можливе шляхом отримання математичного 
опису роботи ГПА на засадах основних законів 
термодинаміки та експериментальних заводсь-
ких  паспортних характеристиках газотурбін-
них двигунів та нагнітачів природного газу, що 
і визначає актуальність даних досліджень. 
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Работа посвящена исследованию актуальной научно-практической задачи, заключающейся в опреде-
лении зависимостей и построении математических моделей статики газоперекачивающих компрессорных 
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считывать основные параметры компрессора по всему газовому тракту приводного двигателя и нагнета-
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The article is devoted to research of relevant scientific and practical task, which consists in establishing of 
relationships and building of mathematical models of static gas pumping compressor units of gas mains with two-
stage conversion gas turbine engines. The authors of the work suggested an algorithm for model building that is 
based on fundamental thermodynamics laws and that allows to calculate the basic compressor parameters along the 
whole gas path of the drive engine and supercharger in nominal and current mode of the unit operation. The 
developed technique, which was successfully tested by numerous simulation experiments, shows results that coincide 
with the real bench test results on the compressor equipment. This provides a possibility to use it as a basis for 
developing a dynamic model of the unit and system synthesis for its management. 
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обмежений характер запропонованих  розраху-
нкових методик  режимів роботи ГПА, зокрема 
двокаскадних газотурбінних конверсійних дви-
гунів як привода компресорного агрегату. Ме-
тодика розрахунку режимів роботи компресор-
них агрегатів [1] ґрунтується на загальноприй-
нятих математичних співвідношеннях матеріа-
льних та теплових балансів газових потоків і 
може застосовуватись для технологічних роз-
рахунків компресорів (в тому числі із двокаска-
дними двигунами), але передбачає контроль 
температури та тиску в характерних точках га-
зового тракту ГПА. Математична модель ГПА, 
представлена в [2, 3], теж використовує попе-
редню методику, а імітаційна модель застосо-
вується у вузькому діапазоні в околі номіналь-
ного режиму роботи, оскільки в ній прийняте 
припущення про сталість температури у конт-
рольних точках газотурбінного двигуна (ГТД). 
В роботі [4] розглядається та досліджується 
модель статики ГТД для створення діагностич-
них алгоритмів. Ця модель ґрунтується на ана-
літичних співвідношеннях, які описують тер-
модинамічні процеси у двигуні і передбачає 
повузловий розрахунок режимів роботи, але 
модель уточнюється за результатами стендових 
випробувань на реальних конверсійних корабе-
льних двигунах, що є приводами ГПА.  
 
Постановка завдання. Метою даної робо-
ти є розроблення математичної моделі ГПА, 
придатної для проведення імітаційного моде-
лювання роботи агрегату на нерозрахункових 
режимах з можливістю по-вузлового розрахун-
ку основних режимних параметрів, та її засто-
сування для створення моделі динаміки  і син-
тезу систем керування  компресорним агрега-
том. Розрахункова методика не вимагає безпо-
середніх вимірювань на агрегаті і ґрунтується 
на результатах заводських випробувань ГПА, 
наведених у формулярі на ГТД та нагнітач, а 
також на основних співвідношеннях термоди-
намічних процесів у вузлах агрегату. 
Результати. Базова розрахункова схема 
ГПА з трьома валами наведена рис. 1. До типо-
вої схеми ГПА з конверсійним ГТД авіаційного 
чи корабельного типу входить двокаскадний 
газогенератор з компресорами та турбінами 
низького (КНТ-ТНТ) та високого тисків (КВТ-
ТВТ), які механічно пов’язані валами. Компре-
сорна група по газовому тракту поєднана з 
компресорною через камеру згоряння (КЗ). Га-
зовий потік з газогенератора подається на лопа-
тки силової турбіни (СТ), яка механічно 
пов’язана з нагнітачем (Н).  
Основні рівняння для розрахунку парамет-
рів газотурбінного двигуна на стаціонарних 
режимах подані нижче. 
● Закон збереження маси – сума масових 
витрат компонентів робочого тіла, що виходять 
з вузла, дорівнює сумі масових витрат компо-
нент, які входять у вузол: 
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де скгGG квхквих /,, ....  – відповідно масові ви-
трати компонентів, що виходять з вузла, та ма-
сові витрати компонентів, які входять у вузол. 
● Перший закон термодинаміки, який сто-
сується параметрів робочого тіла у вузлі, вка-
зує, що зміна повної  ентальпії  робочого тіла у 
вузлі за одиницю часу дорівнює сумі підведе-
них до робочого тіла теплової Q  і механічної 
N  потужностей: 
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де  для ідеальних газів ** TCi p   (повна ен-
тальпія);  
KNN  ,   TNN   - потужності комп-
ресорів і турбін;  
0N  - потужності для всіх інших вузлів 
ГТУ. 
ПГG
 
1-21-2-3-41-42-4 – вузли ГТД 
Рисунок 1 – Типова схема двокаскадного ГТД з відцентровим нагнітачем  у складі ГПА 
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● Рівняння реального політропічного про-
цесу стиснення в компресорі: 
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● Рівняння реального політропічного про-
цесу розширення в турбіні: 
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де  k  – істинний показник адіабати при сере-
дній температурі процесу 
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ПТПК  , – відповідно політропічні коефі-
цієнти корисної дії компресорів і турбін. 
● Рівняння балансу потужностей на валу: 
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де  Tm  - число турбін;  
Km  - число компресорів на даному валу;  
eN  - корисна потужність, значення якої 
заміряється на валу;  
jмех.  - коефіцієнт корисної дії, який вра-
ховує втрати потужності на підшипниках. 
● Вхідні результуючі параметри і тепло-
фізичні властивості, які входять до системи  
рівнянь, приймаються за узагальненими дани-
ми, наведеними нижче. 
● Рівняння стану реального газу: 
  TRTPzP  ,

,                   (6) 
де  в реальних термобаричних умовах трива-
льних ГТД   0.1, TPz . 
● Співвідношення для розрахунку тисків 
при виході з: 
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де  TК  ,  - відповідно ступінь стиснення в 
компресорі та ступінь розширення в турбіні;  
  - коефіцієнт відновлення тиску у вузлі. 
Відповідно політропічний ККД компресора 
і турбіни виведемо з рівнянь (4), (5), (7) та (8): 
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Зміна ентропії в реальному політропічному 
процесі: 
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де  pC  - істинна ізобарна теплоємність при 
середній температурі процесу. 
● Теплова потужність, яка передається ро-
бочому тілу при спалюванні палива: 
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де  КЗ
P
НQ ,  - відповідно нижча теплотворна 
здатність палива і коефіцієнт корисної дії, який 
враховує повноту згорання палива і втрати теп-
ла в камері згорання (при відповідних темпера-
турних умовах в КЗ). 
●  Ефективний коефіцієнт корисної дії дви-
гуна: 
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Для автоматизації розрахунку  газового 
тракту ГТД необхідно провести апроксимацію 
графіків істинної та середньої питомої тепло-
ємкостей продуктів згоряння для чистого пові-
тря та чистих продуктів згоряння, оскільки во-
ни є складниками газової суміші на виході з КЗ. 
В роботі [4] апроксимаційна залежність 
для ізобарної теплоємкості подана у вигляді 
полінома 
,2321 TTpm KaKaaC           (11) 
де  321 ,, aaa  - коефіцієнти що відповідають 
даному температурному діапазону. 
За результатом ідентифікації  отримано  
такі значення коефіцієнтів: 
коефіцієнт надлишку повітря  : 
якщо KTK 800200  , тоді  
  ,600/200 TKT       
;0024.0004.01 2TTpm KKC   
якщо KTK 1600800  , тоді  
  ,800/800 TKT        
;07.0028.1 Tpm KC   
коефіцієнт надлишку повітря 1 : 
якщо KTK 800200  , тоді  
  ,600/200 TKT     
;0084.0006.1 Tpm KC   
якщо KTK 1600800  , тоді  
  ,800/800 TKT     
.109.009.1 Tpm KC   
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Істинна питома ізобарна теплоємкість ап-
роксимована поліномом 
,2321 TTp KaKaaC           (12) 
де  321 ,, aaa  - коефіцієнти, що відповідають 
даному температурному діапазону. 
Після уточнення коефіцієнтів моделі, 
отримано: 
при коефіцієнті надлишку повітря  : 
якщо KTK 800200  , тоді  
  ,600/2001  TKT       
;0064.00032.0006.1 2TTp KKC   
якщо KTK 1600800  , то  
  ,800/8001  TKT      
;056.0176.0102.1 2TTp KKC   
при коефіцієнті надлишку повітря 1 : 
якщо KTK 800200  , тоді  
  ,600/2001  TKT     
;026.0096.0092.1 2TTp KKC   
якщо KTK 1600800  , тоді  
  ,800/8001  TKT       
.080.0244.0214.1 2TTp KKC   
Дослідженнями встановлено, що на відмі-
ну від компресора, для якого частота обертання 
є одним із найважливіших параметрів перехід-
ного режиму, оскільки впливає на витрату і по-
тужність компресора, в турбіні при варіюванні 
обертів відбуваються порівняно невеликі зміни. 
Найсуттєвіші зміни режиму роботи турбіни ви-
никають при коливаннях термогазодинамічних  
параметрів (особливо тиску перед турбіною або 
за турбіною) і відображаються, насамперед, на 
витраті. Для турбін приводних ГТД, в яких ко-
жний відсік турбіни приводить в дію компресо-
рну машину, зв’язок між витратою і парамет-
рами з достатньою для інженерних цілей точні-
стю описується рівнянням Стодоли – Флюгеля: 
2
40
2
30
2
4
2
3
3
0
3
0 РР
РР
Т
Т
G
G
Г
Г


 ,          (13) 
де  G  - масова витрата газу;  
33 ,TP  - відповідно тиск і температура газу 
перед турбіною;  
4P  - тиск газу за турбіною (викид);  
індекс "0"  - параметри в розрахунковому 
(номінальному) режимі. 
На прикладі ГТД ДГ-90-Л2 розглянемо ме-
тодику розрахунку статичних режимів роботи 
привода у складі ГПА. Базовим параметром в 
процесі розрахунку ГТД є температура 3T на 
виході з  КЗ. Для визначення 3T  скористаємося 
ітераційною процедурою, наведеною нижче. 
Приймаємо на першій ітерації 
.44042
1
33  TTT  Температура 
),,(42 eaa NTPfT   - паспортна характеристика    
корабельного двигуна ДГ-90-Л2. 
Спочатку визначаємо витрату робочого  ті-
ла через турбіни. 
,
3
0
30
T
T
AGG ГГ                 (14) 
де  
2
40
2
30
2
4
2
3
PP
PP
A


  – коефіцієнт витрати. 
Для подальших розрахунків приймаємо 
витрату робочого тіла в перерізах турбінної 
групи рівним втраті на зрізі викидної труби, 
тобто 
ГПЗПЗПЗ GGGG   )442()4241()413( , 
де  ПЗG - масова витрата продуктів згоряння 
по турбінному тракту. 
Витрату повітря  в складі робочого тіла ви-
значаємо із балансового рівняння 
ПГГ
Т
П GGG  , 
де  ПГG  - масова витрата паливного газу; 
Т
ПG  - витрата повітря в складі робочого ті-
ла турбін. 
Витрата повітря на вході в компресор ГТД: 
Т
П
К
П GmG  1 , 
де КПG  - витрата повітря в компресорній 
групі; 
01.11 m  - коефіцієнт витрати, який вра-
ховує 1% втрат у розвантажувальних порожни-
нах. 
Витрата повітря в камеру згорання:  
К
П
КЗ
П GmG  2 , 
де  КЗПG  - витрата повітря в КЗ; 
9.02 m  - коефіцієнт витрати, який вра-
ховує відведення повітря з метою охолодження. 
Знаходимо коефіцієнт надлишку повітря 
для розрахунків теплоємкостей в різних перері-
зах ГТД: 
0
)3( LG
G
ПГ
КЗ
П

 ,
0
)4( LG
G
ПГ
Т
П

 , 
де  0L  - стехіометричний коефіцієнт (можна 
прийняти 66.160 L ); 
   43 ,  - відповідно коефіцієнт надлишку 
повітря для КЗ та турбін.  
Надлишкова кількість повітря за камерою 
згоряння та в турбінах відповідно складає: 
ПГ
КЗ
ПН GLG  )1( )3(0  ,                    
ПГ
Т
ПН GLG  )1( )4(0  . 
Витрата чистих продуктів згоряння (ЧПЗ) 
визначається залежністю:  
ПГЧПЗ GLG  )1( 0 . 
Для знаходження питомих теплоємкостей в 
КЗ необхідно визначити температуру 2T  на ви-
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ході з осьового компресора. З цією метою про-
понується наступний алгоритм. 
Потужність, необхідну для приведення в 
рух осьового компресора, можна визначити за 
такою залежністю: 
мехрПГОК ТТСGN   ))(( 423)423(3 , 
де 995.0. мех  - коефіцієнт механічних втрат. 
Істинна питома теплоємність  вторинного 
повітря для середньої температури процесу 
складає: 
,
2
423
)423(
TT
Tср

  
якщо KТK ср 800200 )423(   , тоді  
600/)200( )423(  срТ TК ;     
2
)423( 0064.00032.0006.1 ТТрП ККС  ; 
якщо KTK ср 1600800 )423(   , тоді 
800/)800( )423(  срТ TК ;    
2
)423( 056.0176.0102.1 ТТрП ККС  . 
Істинна питома теплоємкість  ЧПЗ для се-
редньої температури процесу визначається у 
такий спосіб: 
якщо KTK ср 800200 )423(   , тоді  
600/)200( )423(  срТ TК ;    
2
)423( 026.0096.0092.1 ТТрЧПЗ ККС  ; 
якщо KTK ср 1600800 )423(   , тоді 
800/)800( )423(  срТ TК ,     
2
)423( 080.0244.0214.1 ТТрЧПЗ ККС  . 
Середня питома теплоємність суміші про-
дуктів згоряння визначаємо із залежності (при-
ймаємо значення витрат, розраховані для пере-
різу після КЗ): 
ЧПЗ
Т
ПН
ЧПЗрЧПЗ
Т
ПНРП
рПЗ GG
GСGС
С


 
)423()423(
)423( . 
З іншого боку, потужність, яку розвиває 
осьовий компресор, визначається через параме-
три компресорної групи: 
)( 12)21( ТТСGN рП
К
ПOK   , 
де  aTT 1  - температура повітря на вході в 
КНТ. 
Звідси визначимо температуру за осьовим 
компресором: 
)21(
12


рП
К
П
OK
СG
N
TT . 
Питому теплоємкість повітря розрахову-
ємо для середньої температури процесу (в пер-
шому наближенні приймемо 56032  ТТ ): 
,
2
12
)21(
TT
Tср


  
  ,600/200)21(  срT TK  
.0064.00032.0006.1 2)21( TTpП KKC   
Далі переходимо до розрахунку параметрів 
камери згоряння.
 
Спочатку визначаємо питому теплоємкість 
вторинного повітря и ЧПЗ при срT  в КЗ:                         
.
2
32 TTTср

  
Для повітря матимемо: 
якщо KТK ср 800200  , тоді  
  ;600/200 срT TK      
2
)3( 0024.0004.01 TTpП KKC  ; 
якщо KТK ср 1600800  , тоді  
  ;800/800 срT TK     
.056.0176.0102.1 2)3( TTpП KKC   
Для ЧПЗ відповідно для різних температу-
рних діапазонів матимемо: 
якщо KTK СР 800200  , тоді  
  ;600/200 СРT TK     
;026.0096.0092.1 2)3( TTpЧПЗ KKC   
якщо KTK ср 1600800  , тоді  
  ;800/800 срT TK        
.080.0244.0214.1 2)3( TTpЧПЗ KKC   
Теплоємкість суміші газів розраховується 
за формулою: 
ЧПЗ
КЗ
ПН
ЧПЗрЧПЗ
КЗ
ПНрП
рПЗ GG
GСGС
С


 )3()3()3( . 
Також визначаємо теплоємкості повітря та 
паливного газу при даних параметрах на вході в 
КЗ: 
  ;600/2002  TKT   
;0024.0004.01 2)2( TTpП KKC   
,96.1001383.0696,1
3.
ПГ
ПГ
ПГПГp T
P
TC   
де  ПГT  - температура паливного газу на вході 
в КЗ, К (приймаємо КTПГ 304 ); 
ПГP  - тиск паливного газу на вході в КЗ, 
Па (приймаємо ПаPПГ
6103  ); 
Далі перераховуємо значення 3T : 
,
)( ЧПЗ)3(
охл2)2(2
3
GGС
QQTCTGC
T
КЗ
ПНрПЗ
КЗ
P
HПГpПП
К
ПpП




 
де  PHQ  - нижня теплотворна властивість па-
лива; 
98.0КЗ - коефіцієнт корисної дії КЗ; 
ВтQохл 60.,   - втрати охолодження КЗ. 
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Перевіряємо  точність знаходження  тем-
ператури за КЗ та повторюємо ітерацію до 
отримання похибки розрахунку меншої заданої. 
Похибку  можна оцінити з виразу: 
%05.0%1001
3
1
33
3


 

n
nn
Т T
TT
 , 
де  n=1,2,3.. – номер ітерації.   
Якщо задана умова не виконується, повто-
рюємо ітераційну процедуру при 133
 nTТ  до 
отримання похибки розрахунку меншої заданої. 
Визначаємо параметри компресорної гру-
пи. Запишемо рівняння політропного стиснення 
в компресорах. 
2
2 1
2
1
*
2
1 n
n
P
P
T
T







 , 
де  2n  - показник політропи; 
.1 32.133 ВХa PPP   - повний тиск на 
вході в компресор;  
ПаPВХ
3
. 101.1   - втрати тиску у вхід-
ному пристрої ГПА;  
6
.22 1032.133  нa PPP  - повний тиск 
після компресора;  
 aaКВТн PtnfP ,,2   - паспортна характе-
ристика залежності надлишкового тиску за 
компресором. 
Знаходимо 
2
1
2
1
2
ln
ln
1
1
P
P
T
T
n

 , а далі записуємо 
співвідношення для КНТ та КВТ: 
2
2 1
21
1
21
1 n
n
P
P
T
T







 ,               (15) 
2
2 1
2
21
2
21 n
n
P
P
T
T







 .               (16) 
Для  оцінки параметрів  за КНТ застосуємо 
процедуру наближеного розв’язку нелінійних 
рівнянь. Приймемо  попередньо 
3602
1
2121  TTT , тоді з рівняння (15)  та 
(16) знаходимо уточнення для тиску 121P  та 
2
21P , 
відповідно: 
1
1
21
1
1
21
2
2








n
n
T
T
PP ,  
1
21
2
1
2
21
2
2








n
n
T
T
PP . 
Уточнюємо 121T  за середнім значенням 
5,0)( 221
1
2121  PPP
сер . З рівняння (15) знаходи-
мо уточнене значення температури 221T : 
2
2 1
2
21
1
2
21
n
n
сер
P
P
ТТ







 . 
Перевіряємо  точність знаходження  тем-
ператури за КНТ та повторюємо ітерацію до 
отримання похибки розрахунку меншої від за-
даної. 
%05.0%1001
21
1
2121
21


 

n
nn
T T
TT
 , 
Потужність, яка затрачається на привод 
КНТ з врахування теплових втрат і відбору по-
тужності на привод агрегату подачі оливи, роз-
раховуємо із залежності: 
,1.0
)(
_.
121)211(
КНТохлm
MA
К
ПрПКНТ
QQ
NGТТCN

   
де  )211( рПC  - істинна теплоємність повітря 
при середній температурі процесу; 
кВтN MA 65.30  - потужність приводу 
маслоагрегату; 
кВтQm 240  - загальні теплові втрати в 
ГТД;  
кВтQ КНТохл 60_.   - втрати потужності 
на охолодження КНТ. 
Істинну теплоємкість повітря знаходимо у 
такій послідовності: 
2
211
)211(
TT
Tср

 ,  600/)200( )211(  срT TK ,   
2
)211( 0064.00032.0006.1 ТТрП ККС  . 
Потужність, яка затрачається на привод 
КВТ з врахування теплових втрат, розраховує-
мо із залежності: 
15.0)( 212)221(   m
К
ПрПКВТ QGТТCN , 
де  )221( рПC  - істинна теплоємкість повітря 
при середній температурі процесу в перерізі  
21-2 ; 
Істинну теплоємкість повітря  в даному пе-
рерізі розраховуємо у такий спосіб: 
2
221
)221(
TT
Tcp

 ,  600/)200( )221(  срT TK ,   
2
)221( 0064.00032.0006.1 ТТрП ККС  . 
 
Розрахунок турбінної групи 
Розрахуємо параметри силової турбіни.  
Рівняння потужності для СТ має вигляд: 
,2.0
)(
_.
442)442(

 
mCTохл
ГрПЗСТ
QQ
GТТCN
 
де  кВтQ CTохл 80_.   - втрати потужності на 
охолодження СТ;  
)442( рПЗC  - істинна теплоємкість продуктів 
згоряння при середній температурі процесу для 
перерізу (42-4); 
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4Т  - температура газів за СТ, К ; 
СТN  - потужність СТ, кВт . 
З даного рівняння визначаємо температуру 
на виході з СТ, задавши наближене значення 
для першої ітерації: 
20042
1
44  TTT . 
Тоді середня температура розширення в 
CT 
2
424
)442(
TT
Tcp

 , 
Істинна питома теплоємкість повітря в 
процесі розширення: 
600/)200( )442(  срT TK ,     
2
)442( 0024.0004.01 ТТрП ККС  . 
Істинна питома теплоємкість чистих про-
дуктів згоряння: 
2
)442( 026.0096.0092.1 ТТрЧПЗ ККС  . 
Тоді середня теплоємкість продуктів зго-
ряння: 
ЧПЗ
Т
ПН
ЧПЗрЧПЗ
Т
ПНрП
рПЗ GG
GСGС
С


 
)442()442(
)442( . 
Температура газів за CТ: 
ГрПЗ
mCTохлCT
GC
QQN
TT



 )442(
_
42
2
4
2.0
. 
Перевіряємо  точність знаходження  тем-
ператури за силовою турбіною та повторюємо 
ітерацію до отримання похибки розрахунку  
меншої заданої. 
%05.0%1001
4
1
44
4


 

n
nn
T T
TT
 , 
Розрахункова потужність ТНТ, необхідна 
для привода КНТ 
25.0_  mКНТохл
мех
KHT
THT QQ
N
N

, 
де  кВтQ КНТохл 60_   - втрати потужності 
на охолодження КНТ. 
Для першої ітерації приймаємо температу-
ру газів за ТВТ: 
2
4231
4141
TT
TT

 , 
Тоді середня температура розширення в 
ТНТ:  
2
4241
)4241(
TT
Tср

 . 
Істинна питома теплоємкість повітря в 
процесі: 
800/)800( )4241(  срТ ТК ,     
2
)4241( 056.0176.0102.1 ТТрП ККС  . 
Істинна питома теплоємкість чистих про-
дуктів згоряння: 
.080.0244.0214.1 2)4241( TTpЧПЗ KKC   
Тоді середня теплоємкість продуктів зго-
ряння: 
ЧПЗ
Т
ПН
ЧПЗрЧПЗ
Т
ПНрП
рПЗ GG
GСGС
С


 
)4241()4241(
)4241( . 
Температура газів перед робочими лопат-
ками ТНТ: 
)()4241(
42
2
41
ЧПЗ
Т
ПНрПЗ
ТНТ
GGC
N
TT



. 
Перевіряємо  точність знаходження  тем-
ператури перед ТНТ та повторюємо ітерацію до 
отримання похибки розрахунку меншої заданої. 
%05.0%1001
41
1
4141
41


 

n
nn
T T
TT
 . 
Потужність ТВТ, необхідна для привода 
КВТ: 
3.0 m
мех
КВТ
ТВТ Q
N
N

. 
Параметри турбінного тракту пов’язані   
рівнянням політропного розширення: 
1
1 1
4
3
4
3
n
n
P
P
T
T







 , 
де  1n  - показник політропи;  
КЗPP  23 - повний тиск після КЗ;  
97,0КЗ - коефіцієнт відновлення тис-
ку;  
 .4 32.133 ВИХa PPP  - повний тиск на 
виході СТ;  
 ПаPВИХ
3
. 1047.1  - втрати тиску у ви-
хідному пристрої ГПА. 
Знаходимо 
)ln(
)ln(
1
1
43
43
1
PP
TT
n

 ,  а потім  по-
слідовно тиски за ТНТ та ТВТ: 
1
4
42
442
1
1










n
n
T
T
PP ,   
1
42
41
4241
1
1










n
n
T
T
PP . 
В розрахунковій методиці ГТД використо-
вуються формулярні характеристики, приведені 
до стандартних умов. Параметри приведення до 
стандартних умов відповідно за температурою 
та тиском: 
15.273
288


at
 , 
aP
760
 . 
Фактичні та приведені параметри пов’язані 
такими співвідношеннями: 
 ... фактКВТ
пр
КВТ nn ;    .. фактпр NN ;    
2732..  фактпр TT ;   
.. факт
ПГ
пр
ПГ GG . 
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Силова турбіна ГТД  забезпечує обертання 
відцентрового нагнітача Н. Ефективна потуж-
ність ГТД та внутрішня потужність нагнітача 
поєднані рівнянням 
.мехei NN  ,                  (17)  
де  CTi NN  , МВт; 
995.0. мех  - механічний ККД нагнітача. 
Внутрішня потужність нагнітача визнача-
ється послідовністю залежностей [1,5] 
HHi GiN 
310 ,                (18) 
де  HHH QG 1  - масова продуктивність 
нагнітача,кг/с;  
H1  - густина газу на вході нагнітача; 
HHHHH iiiii 2112 ,;  - питомі ента-
льпії на вході і виході ВЦН, що обчислюються 
у відповідності зі співвідношеннями   
0 крi i RT i   , 
де    
2
1i c d Z
Z Z
              
      -     по-
правка до питомої ентальпії 0i , що враховує 
відхилення реального газу від ідеального; 
273
кр
t
T

   - приведена температура;           
51,33 10 a
кр
P P
P
 
   - приведений тиск; 
P  - надлишковий тиск на вході (виході) Н, 
МПа;  
aP  - атмосферний тиск, мм. рт. ст; 
kpP  - критичний тиск, МПа;  
Z - коефіцієнт стисливості газу. 
В результаті аналітичних досліджень, про-
ведених в [5], отримано рівняння поліноміаль-
ного типу для обчислення коефіцієнта  стисли-
вості Z  з похибкою 0,57% 
,39
2
8
2
7
3
6
2
54
2
3210


aaaa
aaaaaaZ


 
де 
.537224,0
;18443,0;02213,0;00181,0
;71086,2;82533,0;03856,0
;51218,4;9304,0;4759,1
9
876
543
210




a
aaa
aaa
aaa
 
Вихідний  та вхідний тиск газу на Н 
пов’язані  через залежність ,12 HH PP    де 
 - ступінь підвищення  тиску газу. Для визна-
чення   (на основі табульованої паспортної 
характеристики нагнітача) через параметри 
зведення отримано залежність  у формі поліно-
ма третього степеня. 
Модель статики нагнітача НЦ-16/76-1,44 
задається  поліномом  






npnpnp
npnpnpnp
npnpnpnpnp
QnQ
nQnn
nnQQn
326
32
324
10864.264.110217.1
10322.17496.0011.1
0673.010299.3),(
 
3926 10766.2109688.4 npnp QQ
   ,   (19) 
де  
 
RTZ
RTZ
n
n
n
HH
npnpнnp
n
np 


11
 - приведені обо-
роти;  
H
n
np Qn
n
Q   - приведена об'ємна витрата;  
Znp,[Tн]np,Rnp - параметри приведення хара-
ктеристик відповідно коефіцієнт стисливості, 
температура та газова постійна; 
RtTZ HHH ,273, 111   - ті ж параметри за 
реальних умов;  
n,nn – поточні та номінальні обороти;  
H
H
H
G
Q
1
   - об'ємна витрата на всмокту-
ванні нагнітача;  
)273(
)1033,1(10
11
4
1
3
1 



HH
aH
H tRZ
PP
 . 
Температура на всмоктуванні та нагнітанні 
відцентрового нагнітача пов’язані залежністю  
k
k
HH TT


 П
1
12
  ,               (20) 
де  T  - температури газу на вході та виході з 
нагнітача;  
k - показник адіабати за умов всмоктуван-
ня;  
п - політропний к.к.д нагнітача. Політро-
пний к.к.д. визначається з паспортних характе-
ристик нагнітача НЦ-16/76-1,44.  
Однофакторна  залежність оцінювалась  
поліноміальною моделлю виду: 



m
i
i
прiП Qa
0
. ,               (21) 
де    аi - параметри моделі;  
m - порядок полінома. 
Рівняння (17-21)  дозволяють визначити 
основні параметри нагнітача та узгодити їх з 
роботою ГТД.    
Розглянута методика розрахунку статич-
них режимів роботи ГПА з  конверсійним дви-
гуном ДГ-90-Л2 ґрунтується на результатах 
заводських випробувань компресора, наведених 
у формулярі на ГТД та нагнітач, а також на ос-
новних залежностях термодинамічних процесів 
у вузлах агрегату, і дозволяє оцінювати всі ва-
жливі параметри роботи компресорного агрега-
ту. Методика реалізована в програмному сере-
довищі Matlab і дає збіжні результати з даними, 
наведеними в [4] для стендових випробувань 
аналогічного ГТД. 
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Висновки 
 
1.Розрахункова методика тривальних ГПА 
ґрунтується на заводських формулярних  хара-
ктеристиках ГТД та нагнітача і враховує зміни 
теплоємкостей та к.к.д. турбомашини, що під-
вищує точність розрахунку основних режимних 
параметрів по газовому тракту компресорного 
агрегату на нерозрахункових режимах роботи. 
2.Побудова статичних режимів ГТД вима-
гає ітераційної процедури , що ускладнює ви-
користання  даної моделі як основи моделі ди-
наміки, тому доцільно апроксимувати статичні 
характеристики в широкому діапазоні подачі 
паливного газу чи зміни ефективної потужно-
сті. 
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